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电动空调涡旋压缩机型线优化
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摘　要：为解决新能源汽车空调用涡旋压缩机在热泵工况下常出现的欠压缩以及排气温度过高的问题，课题组基于一款
应用于新能源汽车的涡旋压缩机，对其型线和几何结构特征进行分析并优化涡旋型线，以改善热泵工况下涡旋压缩机的

工作特性。在相同几何排量的条件下优化压缩机型线参数，并在不同的热泵工况下对改进前、后的压缩机性能进行理论

计算对比。结果表明：优化后的涡旋压缩机能够改善热泵工况下的欠压缩，涡旋压缩机排气温度降低了１０％ ～２５％；而
且减小压缩机功耗和增大制热量使系统制热性能系数提高了１５％。优化方法达到了节能的目的。
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　　随着新能源汽车产业的不断推进，带动汽车空调
热泵系统的蓬勃发展，而压缩机作为空调热泵系统的

“心脏”，为整个空调热泵系统提供循环动力，扮演着

至关重要的角色。作为第４代制冷压缩机的涡旋压缩
机具有体积小、质量轻、效率高、摩擦零件少、运行平

稳、运行寿命长及安全性高的特点［１４］，近几年成为众

多研究者关注的热点。

涡旋压缩机在新能源汽车空调热泵上应用时，实

际运行工况与乘员舱内、外环境的变化密切相关。涡

旋压缩机的内容积比仅由自身结构决定，在热泵工况

下运行时存在外压比与内压比不相等的问题，出现了

涡旋压缩机的欠压缩现象严重及排气温度过高等问

题，影响了涡旋压缩机的工作效率。黄蕾等［５］基于有

限元方法研究出改善涡旋压缩机欠压缩现象的变基圆

半径的涡旋型线；与传统的定基圆半径涡旋型线相比，

变基圆半径涡旋型线的涡旋压缩机不但能承受更大的

工作压力，也能够降低涡旋齿高度使得压缩机尺寸更

加紧凑，同时还能够降低压缩机的重复压缩功耗，改善

涡旋压缩机欠压缩。杜涛等［６］利用变基圆半径型线

的微分几何理论设计出变齿宽涡旋压缩机，并分析在
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温度负荷下定齿宽与变齿宽的结构应力分布，采用变

齿宽的涡旋压缩机使之能够在温度载荷下承受更大的

结构应力；而且变齿宽涡旋压缩机的机械强度、动涡旋

盘与静涡旋盘啮合间隙的密封性能均高于定齿宽涡旋

压缩机，从而提高涡旋压缩机的等熵效率和容积效率，

减少排气过程等容压缩的附加功耗，改善涡旋压缩机

的欠压缩问题。Ｌｉｕ等［７］基于相同几何排量、相同内

容积比和相同占地尺寸的条件下研究变基圆半径型线

参数的变化，在相同几何排量与容积比的条件下给出

最小占地尺寸的计算公式，与传统定基圆半径涡旋压

缩机相比能够降低涡旋齿高度的４％，减小压缩机质
量使得压缩机尺寸更加紧凑。为满足市场对新能源汽

车空调热泵系统小型化、轻量化的要求，在设计涡旋压

缩机时涡旋齿圈数一般较少。

为改善电动空调涡旋压缩机的欠压缩并降低压缩

机排气温度，在符合涡旋压缩机使用负荷的前提下，课

题组通过改变涡旋压缩机型线参数，设计一款具有相

同几何排量、相同涡旋齿高度的涡旋压缩机。课题组

通过软件绘制涡旋型线并进行双圆弧型线修正，分析

改进前后的涡旋压缩机的几何结构和运动特性，采用

理论计算的方式比较２者在热泵工况下的欠压缩严重
程度及压缩机排气温度。

１　涡旋压缩机型线
涡旋压缩机的型线设计与压缩机的效率、空间利

用率、密封性以及加工成本等密切相关，理论上任何满

足广义条件的共轭曲线均可作为涡旋压缩机型

线［８］１１３。常用的共轭曲线有圆渐开线、正三角形渐开

线、正四边形渐开线以及组合曲线，不同类型的共轭曲

线构成的涡旋压缩机在性能上存在巨大差异。其中圆

的渐开线易于加工，且圆渐开线的涡旋压缩机具有结

构更加紧凑、工作性能更加优良的特点，目前圆渐开线

仍是新能源汽车空调热泵用涡旋压缩机的型线首选。

文中以圆渐开线作为涡旋压缩机型线，型线基本参数

如图１所示。基圆半径ｒ，渐开线起始角α，渐开角 φ，
因此，涡旋压缩机型线坐标方程可表示为：

ｘ＝ｒ［ｃｏｓ（φ＋α）＋φｓｉｎ（φ＋α）］；
ｙ＝ｒ［ｓｉｎ（φ＋α）－φｃｏｓ（φ＋α }）］。

（１）

渐开角越大，涡旋型线越长，形成的涡旋圈数 ｍ
也越大。加工涡旋盘时，由于加工刀具会对涡旋型线

产生干涉，使得涡旋压缩机型线起始段的壁厚减少和

开始排气角减小，既降低了涡旋压缩机型线起始段的

强度也减小了涡旋压缩机的容积与压比［９１０］。在实际

应用中，为了减轻加工刀具对渐开线的干涉程度，一般

圆渐开线的起始段用双圆弧型线替代，达到增加壁厚，

增大开始排气角的目的。

图１　涡旋压缩机型线基本参数示意图
Ｆｉｇｕｒｅ１　Ｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｒｏｆｉｌｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｄｉａｇｒａｍ
由于涡旋压缩机在运转过程中涡旋盘要承受气体

力和力矩，因此在设计时涡旋盘要满足强度、刚度、加

工精度以及泄漏的约束条件［１１］１０：

１）ｔｍｉｎ≤πｒ－Ｒ≤ｔｍａｘ；
２）Ｈ／ｔ＝６～７，Ｈ／Ｐ＝１．５０～１．６５。

式中：ｔｍｉｎ为涡旋盘最小壁厚，ｍｍ；ｔｍａｘ为涡旋盘最大壁
厚，ｍｍ；Ｒ为动涡旋盘轨迹圆半径，ｍｍ；Ｈ为涡旋盘高
度，ｍｍ；Ｐ为涡旋盘节距，ｍｍ。

在保证相同几何排量又满足强度和刚度等约束条

件下，针对已应用于新能源汽车的涡旋压缩机型线进

行优化。优化前后涡旋压缩机型线对比如图２所示。

图２　涡旋压缩机型线对比
Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｒｏｆｉｌｅｓ

涡旋压缩机型线基本参数如表１所示。
２　涡旋压缩机结构特性

动涡旋盘以基圆圆心为中心沿着轨迹圆做回转平

动，压缩腔容积随着动涡旋盘的转动不断缩小，压缩腔

内压力不断升高。将一对具有相同涡旋参数的涡旋盘

中的一个旋转１８０°，沿着静涡旋盘外部型线最终点与
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静涡旋盘基圆切线的方向平移轨迹圆半径 Ｒ的距离，
使２个涡旋体互相相切接触，构成若干对月牙形空间，
即涡旋压缩机的压缩腔容积，如图３～４所示。

表１　涡旋压缩机型线参数对比
Ｔａｂｌｅ１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｔｙｐｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

型线状态
涡旋

圈数ｍ

基圆半径

ｒ／ｍｍ

渐开线起

始角α／ｒａｄ

外部型线

展角φｅ／ｒａｄ

优化前 ２．２５ ２．８ ０．７１ １５．５５

优化后 ３．２５ ２．２ ０．７３ ２１．８８

型线状态 壁厚ｔ／ｍｍ 节距Ｐ／ｍｍ 涡旋齿高Ｈ／ｍｍ

优化前 ４．０ １７．６ ２２．３

优化后 ３．２ １３．８ ２２．３

图３　涡旋圈数为２．２５的涡旋压缩机
Ｆｉｇｕｒｅ３　Ｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｗｉｔｈ

ｖｏｒｔｅｘｎｕｍｂｅｒｏｆ２．２５

图４　涡旋圈数为３．２５的涡旋压缩机
Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｗｉｔｈ

ｖｏｒｔｅｘｎｕｍｂｅｒｏｆ３．２５

　　动涡旋盘转动的角度为回转角 θ，定义动涡旋盘
相对静涡旋盘旋转１８０°并移动轨迹圆半径 Ｒ的距离
安装时的角度，为回转角θ＝０。吸气容积是指动涡旋
盘转动到最外侧压缩腔刚刚闭合时的容积，即回转角

θ＝０时２个涡旋体相切，此时最外侧压缩腔容积即吸
气容积。

压缩腔容积相当于压缩腔投影面积与涡旋齿高的

乘积。压缩腔投影面积可以利用圆的渐开线与基圆间

的面积积分求出，压缩腔投影面积等于动涡旋盘内部

型线与静涡旋盘外部型线分别与基圆围成的面积之

差，如图３～４阴影部分所示。那么引入涡旋盘节距
Ｐ、涡旋盘壁厚ｔ后，压缩腔容积可以表示为

Ｖｉ＝πＰ（Ｐ－２ｔ）（２ｉ－１－
θ
π
）Ｈ。 （２）

式中：ｉ为从外而内压缩腔编号，ｉ不等于１；ｔ为涡旋壁
厚，ｍｍ；θ为动涡旋盘的回转角，ｒａｄ。

那么，涡旋压缩机吸气容积可表示为

Ｖｓ＝πＰ（Ｐ－２ｔ）（２ｉ－１）Ｈ。 （３）
吸气容积与压缩结束容积的比值定义为内容积比

ε，内容积比表征涡旋压缩机压缩能力。

ε＝
Ｖｓ
Ｖθ
。 （４）

式中：Ｖｓ为吸气容积，ｍ
３；Ｖθ为排气容积，ｍ

３。

动涡旋盘围绕轨迹圆回转平动的回转角为θ时，
压缩机刚好进入排气阶段，此时回转角θ即为开始排
气角，Ｖθ即为排气容积。本文中改进前后的涡旋压缩
机具有相同的吸气容积，从图中３～４中可以看出涡旋
圈数为３．２５的涡旋压缩机的压缩行程较长，排气容积
较小，因此具有更高的容积比。

涡旋压缩机静盘直径是指动涡旋盘外侧型线最终

点与静涡旋盘的基圆圆心的连线，其在数值上等于动

涡旋盘直径加上轨迹圆直径，可粗略反映涡旋压缩机

最小占地尺寸。

优化前后涡旋压缩机结构参数如表２所示。
表２　涡旋压缩机结构参数对比

Ｔａｂｌｅ２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆ
ｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓ

涡旋圈

数ｍ

排气角

θ／ｒａｄ

旋转半

径Ｒ／ｍｍ

吸气容

积Ｖｓ／ｃｍ３
内容

积比ε

内压力

比εｐ

静盘直径

Ｄ／ｍｍ

２．２５ ６．４４ ４．８４ ３５．７８ １．５４ １．６１ ９６．９２

３．２５ ６．４４ ３．６９ ３５．７８ ２．５２ ２．７９ １０３．７６

３　涡旋压缩机性能对比
３．１　理论循环

热泵系统循环过程如图５所示，压缩机吸气状态
点１经过压缩后压力升高至点２，由于涡旋压缩机存
在欠压缩现象，因此２点压力低于冷凝压力。压缩机
出口为高温高压制冷剂蒸气，此时状态为２ｋ点，经冷
凝器冷凝放热后达到过冷状态点４，进入膨胀阀节流
降压变为状态点５，再经过蒸发器蒸发吸热后重新回
到压缩机，完成循环。

制冷剂单位质量制热量为

ｑ＝ｈ２ｋ－ｈ４； （５）
制冷剂单位质量制冷量为
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ｑ０＝ｈ１－ｈ５； （６）
制冷剂单位质量功耗为

ｗ＝ｈ２ｋ－ｈ１； （７）
制冷剂单位质量欠压缩功耗为

ｗ０＝ｈ２ｋ－ｈ２。 （８）

图５　系统循环压焓图
Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｃｙｃｌｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｅｎｔｈａｌｐｙ

ｄｉａｇｒａｍｏｆｓｙｓｔｅｍ

３．２　计算结果
基于某款应用于新能源汽车的涡旋圈数为２．２５

的压缩机与优化后涡旋圈数为３．２５的压缩机系统进
行性能理论计算，其中所选制冷剂为Ｒ１３４ａ，压缩机转
速５０００ｒ／ｍｉｎ；根据 ＧＢ／Ｔ２２０６８—２０１８《汽车空调用
电动压缩机总成》，制定涡旋压缩机运行工况［１２］３，如

表３所示。
表３　涡旋压缩机运行工况参数

Ｔａｂｌｅ３　Ｏｐｅｒａｔｉｎｇｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｃｒｏｌｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓ

类别
蒸发温

度／℃

冷凝温

度／℃

过热

度／℃

过冷

度／℃

热泵名义制热 －１ ４３ １０ ５

低温热泵名义制热 －１５ ３５ １０ ５

名义制冷 ７ ５５ １０ ５

　　图６和图７显示，在热泵名义制热和低温热泵制
热工况下冷凝温度保持不变，优化前后涡旋压缩机的

制热量都随蒸发温度的降低而降低。由压焓图可知蒸

发温度降低导致吸气状态点的比容增加，在相同吸气

容积的条件下压缩机吸气量下降，因此制热量随蒸发

温度降低而减少；蒸发温度的降低也加重了压缩机的

内部泄露量，也是导致制热量降低的原因之一。由于

３．２５圈涡旋压缩机的密封性较好和压缩行程较长，制
热量理论上应略大于２．２５圈涡旋压缩机，但是由于
３．２５圈压缩机压比较大，导致压缩结束状态点的压力
较高，焓值小于２．２５圈涡旋压缩机压缩结束点焓值，
所以３．２５圈压缩机的制热量略低于２．２５圈压缩机的
制热量。

图６　热泵名义制热工况下制热量与功耗对比
Ｆｉｇｕｒｅ６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｈｅａｔｉｎｇｃａｐａｃｉｔｙａｎｄｐｏｗｅｒ
ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｕｎｄｅｒｈｅａｔｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图７　低温热泵名义制热工况下制热量与功耗对比
Ｆｉｇｕｒｅ７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｈｅａｔｉｎｇｃａｐａｃｉｔｙａｎｄ
ｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｕｎｄｅｒｃｒｙｏｇｅｎｉｃｈｅａｔ

ｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
从图６到图 ９单位功耗与总功耗的变化趋势可

知，在２种工况下３．２５圈涡旋压缩机的功耗恒小于
２．２５圈压缩机，这是因为３．２５圈压缩机的压缩行程
较长、压比大，在相同功耗的条件下能达到更高的排气

压力，所以在相同排气压力的情况下３．２５圈压缩机功
耗更少，节能效果显著。并且对于压比小于３的压缩
机，功耗随压比的增大而减小［１３］，也证明了３．２５圈压
缩机更加节能环保，与２．２５圈压缩机相比，３．２５圈的
压缩机功耗降低了１０％ ～３０％。同时，优化前后涡旋
压缩机的单位功耗都是随着蒸发温度的降低而增加，

但是图６和图７中３．２５圈压缩机总功耗随蒸发温度
降低而减小，主要影响因素是吸气量，虽然单位功耗随

蒸发温度降低而增加，但是压缩机吸气量也在随蒸发

温度而减少，且吸气量的降低速率高于单位功耗的增

长速率，所以总功耗随蒸发温度降低的趋势是不一定
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的，既能够降低也能够增加。

图８和图９所示优化前后涡旋压缩机的欠压缩功
耗是随蒸发温度的降低而增大的，由于３．２５圈压缩机
压比的增大，３．２５圈压缩机欠压缩功耗恒低于２．２５
圈压缩机；且与２．２５圈压缩机相比较，３．２５圈压缩机
的欠压缩功耗降低了４０％～７０％。

图８　热泵名义制热工况下欠压缩
功耗与单位功耗对比

Ｆｉｇｕｒｅ８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｕｎｄｅｒｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ
ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎａｎｄｕｎｉｔｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ
ｕｎｄｅｒｈｅａｔｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图９　低温热泵名义制热工况下欠压缩
功耗与单位功耗对比

Ｆｉｇｕｒｅ９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｕｎｄｅｒｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎ
ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎａｎｄｕｎｉｔｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｕｎｄｅｒ
ｃｒｙｏｇｅｎｉｃｈｅａｔｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图１０和图１１中优化前后涡旋压缩机的制热性能
系数ＣＣＯＰ随蒸发温度的降低而降低。虽然３．２５圈压
缩机制热量略低于２．２５圈压缩机，但是功耗远低于
２．２５圈压缩机，所以制热性能系数 ＣＣＯＰ恒大于２．２５
圈涡旋压缩机，其系统性能系数提高了１５％，由此可
见３．２５圈涡旋压缩机的良好工作性能。

同时从排气温度变化曲线可以看出，由于蒸发温

度的降低压缩机吸气量减少，电机损耗以及摩擦对气

体的影响使得排气温度随蒸发温度的降低而升高，且

３．２５圈压缩机的排气温度远远低于２．２５圈涡旋压缩
机，排气温度降低了１０％～２５％。

图１０　热泵名义制热工况下ＣＣＯＰ与排气温度对比

Ｆｉｇｕｒｅ１０　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＣＣＯＰａｎｄｄｉｓｃｈａｒｇｅ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｕｎｄｅｒｈｅａｔｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图１１　低温热泵名义制热工况下ＣＣＯＰ与

排气温度对比

Ｆｉｇｕｒｅ１１　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＣＣＯＰａｎｄｄｉｓｃｈａｒｇｅ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｕｎｄｅｒｃｒｙｏｇｅｎｉｃｈｅａｔ
ｐｕｍｐｎｏｍｉｎａｌｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

汽车空调用涡旋压缩机一般按照设计工况进行设

计，涡旋压缩机的内容积比只取决于压缩机自身结构，

在压缩机运行工况偏离设计工况时，涡旋压缩机会出

现欠压缩或过压缩现象。欠压缩现象发生于压缩机排

气压力低于冷凝压力，压缩机排气的瞬间发生等容压

缩，导致压缩机等熵效率下降，引起附加的功率损失。

从图８和图９计算结果看出，２款压缩机的欠压缩现
象随着蒸发温度的降低越来越严重，但是涡旋圈数为

３．２５的压缩机与涡旋圈数为 ２．２５的压缩机相比，
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３２５圈压缩机能够减小涡旋压缩机欠压缩功耗。
优化前后涡旋压缩机在名义制冷工况下的性能参

数对比如图１２和图１３所示。由于２款涡旋压缩机具
有相同的几何排量，所以在相同工况下制冷量相同。

图１２中３．２５圈压缩机的功耗与欠压缩功耗都是恒低
于２．２５圈压缩机，这是因为３．２５圈压缩机的密封性
较高、压缩行程较长，且压比高。在制冷量相同的条件

下，由于功耗的减少，所以３．２５圈压缩机的性能系数
较高，其性能系数比 ２．２５圈压缩机提高了 １２％ ～
１８％，同时排气温度降低了６％～１０％。

图１２　名义制冷工况下功耗与欠压缩功耗对比
Ｆｉｇｕｒｅ１２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎａｎｄ
ｕｎｄｅｒｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｕｎｄｅｒ

ｎｏｍｉｎａｌｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图１３　名义制冷工况下ＣＣＯＰ与排气温度对比

Ｆｉｇｕｒｅ１３　ＣｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＣＣＯＰａｎｄｄｉｓｃｈａｒｇｅ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｕｎｄｅｒｎｏｍｉｎａｌｒｅｆｒｉｇｅｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

４　结论
１）课题组通过优化涡旋压缩机型线改善了热泵

工况下涡旋压缩机的欠压缩现象及降低压缩机排气温

度，提高了涡旋压缩机在热泵工况下运行的可靠性和

稳定性。

２）研究结果表明在相同几何排量条件下，涡旋压
缩机圈数为３．２５的涡旋压缩机相比２．２５圈涡旋压缩
机能够有效减小压缩机功耗，其排气温度降低了

１０％～２５％，系统制热性能系数提高了１５％。
３）在名义制冷工况下，优化后的３．２５圈涡旋压

缩机能够提高制冷性能系数，降低排气温度。
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